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摘　要：为了解决水润滑橡胶尾轴承静刚度选取时，经验值与实际值相差较大的问题，提出了一

种基于唯象理论的水润滑橡胶尾轴承静刚度计算模型。应用线性回归法和有限元法对计算模

型进行线性化处理，求得静刚度模型参数，并用方差分析法对尾轴承静刚度的影响因素进行显

著性检验。通过试验对尾轴承静刚度计算模型的正确性和有效性进行验证，提出了刚度修正系

数。分析结果表明：长径比对尾轴承静刚度的影响最显著，弹性模量和比压次之，橡胶厚度影响

最小；静刚度计算模型与参考文献中估算法和经验法相比，静刚度最小与最大相对误差分别为

０．４１％和３４．７７％，静刚度更接近橡胶尾轴承实际数值；橡胶尾轴承静刚度随比压升高非线性增

大，最大达１．８３×１０８Ｎ·ｍ－１。
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０　引　言

在船舶轴系校中时，一般将轴承支承简化为刚

性支座进行计算，这种简化使得轴承负荷与实际偏

差增大，因此，人们开始探讨轴承静刚度对负荷的影

响状况。实践证明，轴承静刚度对轴系校中计算结

果和船舶航行的安全性有重要影响。以某３０万吨

ＶＬＣＣ油船轴系为研究对象，计算轴承静刚度对轴系

校中的影响［１］。当轴承静刚度由１．０×１０９Ｎ·ｍ－１

增大到１．０×１０１０Ｎ·ｍ－１时，尾管前轴承和后轴承

支反力分别增加了 １７．６ｋＮ 和４５．０ｋＮ。对于

７．６万吨成品油船
［２］，计入轴承静刚度后，前尾轴承

和后尾轴承支反力分别增加８ｋＮ和１ｋＮ，而中间

轴承减小１３ｋＮ。

目前，推进轴系对中不良，导致主机曲轴断裂，

轴系振动剧烈和尾轴变形与密封破坏等事故时有发

生，有的船舶在试航几小时就发现前尾轴承与前密

封失效，或后尾轴承烧熔，有的船舶仅运行６个月

就出现后尾轴承损坏［３］。根据瑞士著名船舶保险公

司 ＴｈｅＳｗｅｄｉｓｈＣｌｕｂ对１９９８～２００４年船舶理赔事

故统计报告可知，船舶航行中由于机械故障造成的

事故占总理赔事故的４５．０％；而在机械故障当中推

进动力系统（主机＋推进轴系）的故障率占５２．９％，

造成直接经济损失８７５４２０８０美元。另据塞浦路斯

共和国商船部，对２０００～２０１２年９０３起特大海损事

故的调查统计表明，机损事故（包括主机故障和推进

系统故障）共２０３起，占总事故的２２．５％
［４］。

国内外海船入级规范和文献鲜有针对水润滑橡

胶尾轴承静刚度计算公式的研究，也没有对刚度值

作出十分明确的规定，尾轴承静刚度的选取主要依

赖经验值和推荐值，缺乏针对性。如ＤＮＶ船级社

推荐：尾管后轴承静刚度为４．９×１０８Ｎ·ｍ－１，尾管

前轴承与中间轴承静刚度为９．８×１０８ Ｎ·ｍ－１；

ＣＣＳ船上振动控制指南推荐：尾管后轴承刚度取

（１．０～３．０）×１０
９Ｎ·ｍ－１，水润滑尾管后轴承刚度

取２．０×１０８ Ｎ·ｍ－１，尾管前轴承与中间轴承取

１．０×１０１０Ｎ·ｍ－１。另外，轴承刚度的研究多局限

于动力磁轴承、气体静压轴承和滚动轴承等，在橡胶

尾轴承静刚度方面，鲜有研究。顾越建立了某轴承

座有限元模型和平面几何解析模型，对轴承座水平

方向和支承方向的静刚度进行计算，但有限元结果

与平面几何解析结果吻合较差，模型分析了有加强筋

和无加强筋轴承座，前者比后者水平刚度大１．７５×

１０７Ｎ·ｍ－１，垂直刚度大９．４６×１０６Ｎ·ｍ－１，但是此

方法的正确性和有效性缺乏试验验证，且没有提出

轴承静刚度的计算公式；崔明现等考虑波箔轴承中

波箔与接触面间摩擦力的影响，分析了影响波箔轴

承结构刚度的参数，得出了计算波箔局部结构刚度

的简化公式［５］，由于波纹间相互作用力的影响，波箔

局部结构刚度沿周向并不一致，从固定端到自由端

逐渐减小，结构刚度随波箔弹性模量、波纹厚度、非

固定端波纹高度和接触面摩擦因数的增大而增大，

随波纹半长度和节距的减小而增大；Ａｎｄｒéｓ等建立

了测量某金属箔轴承静刚度和动刚度的试验平台，

对轴承施加非线性径向拉压载荷，通过位移传感器

采集轴承变形量，拟合出金属箔轴承的静刚度和动

刚度计算公式［６］，但两者的计算公式仅适用于箔轴

承，无法推广到橡胶尾轴承。本文以水润滑橡胶尾

轴承为研究对象，应用唯象理论，建立了水润滑橡胶

尾轴承静刚度计算模型，并应用有限元法［７９］、正交

试验法［１０］和线性回归法，得出尾轴承静刚度计算公

式。以ＳＳＢ１００型试验台为平台，运用试验法
［１１１２］

开展水润滑橡胶尾轴承静刚度的试验研究，验证静

刚度计算公式的正确性和有效性，最后通过算例说

明静刚度计算模型的优越性。

１　尾轴承静刚度计算公式推导

１．１　橡胶弹性形变的唯象理论

根据唯象理论，橡胶的应力和应变关系为

σ

μ－μ
－２ ＝２

狑

犐１
＋
狑

μ犐（ ）
２

（１）

　　储能函数狑为

狑＝犚１（犐１－３）＋犚２（犐２－３） （２）

犐１ ＝η
２

１＋η
２

２＋
１

η
２

１η
２

２

犐２ ＝η
２

１η
２

２＋
１

η
２

１

＋
１

η
２

２

式中：σ为应力；μ为应变；犚１、犚２ 为Ｒｉｖｌｉｎ系数；犐１、

犐２ 分别为第１、２Ｇｒｅｅｎ应变常量；η１、η２ 为主轴拉

伸比。
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根据唯像理论与试验得到某硫化橡胶的应力

应变曲线［１３］，应力曲线随应变的增大呈指数增大趋

势，国内外相关专家对天然橡胶和含 ＭＰＣ碳黑的

天然橡胶的研究也得出了同样结论。

由于应力、应变分别与载荷、变形有关，所以应

力应变的斜率正比于载荷与变形的导数，即

σ
ε
∝
犉

δ
＝犓１ （３）

式中：犓１ 为试件的刚度；ε为长径比；犉为试件的载

荷；δ为试件的位移。

１．２　尾轴承静刚度计算公式推导

尾轴承主要由橡胶内衬和铜套构成，其结构见

图１。

犇－轴承内径；犔－轴承长度；狋－橡胶层厚度

图１　轴承结构

Ｆｉｇ．１　Ｂｅａｒｉｎｇｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

　　由于橡胶是粘弹材料，所以橡胶尾轴承刚度非

常数。刚度除与结构形式相关外，更与材料属性和

比压密不可分，尾轴承弹性模量、长径比、比压和橡

胶层厚度与静刚度的关系为

犓 ＝犆ｋε
犆
１犈犆２狋

犆
３狆

犆
４ （４）

式中：犓 为尾轴承静刚度；犈为橡胶弹性模量；狆为

比压；犆ｋ、犆１、犆２、犆３、犆４ 为待定参数。

对式（４）作线性化处理，在等号两边取对数，得

ｌｎ（犓）＝ｌｎ（犆ｋ）＋犆１ｌｎ（ε）＋犆２ｌｎ（犈）＋

　　犆３ｌｎ（狋）＋犆４ｌｎ（狆） （５）

则线性回归方程为

狔＝犆０＋犆１狓１＋犆２狓２＋犆３狓３＋犆４狓４ （６）

狔＝ｌｎ（犓），犆０ ＝ｌｎ（犆ｋ），狓１ ＝ｌｎ（ε）

狓２ ＝ｌｎ（犈），狓３ ＝ｌｎ（狋），狓４ ＝ｌｎ（狆）

　　对式（６）运用回归分析法，求各点静刚度偏差平

方和为

∑
狀

犻＝１

犱２犻 ＝∑
狀

犻＝１

（狔犻－狔
!

犻）
２
＝∑

狀

犻＝１

（狔犻－犆０－

　　犆１狓１犻－犆２狓２犻－犆３狓３犻－犆４狓４犻）
２ （７）

式中：狀为样本容量；犱犻 为第犻点的静刚度偏差；

狔犻为第犻点的静刚度测量值；狔
!

犻 为第犻点的静刚度

理论值。

∑
狀

犻＝１

犱２犻 越小，静刚度理论值与测量值越接近，取

最小值的必要条件是

∑
狀

犻＝１

犱２犻

犆０
＝

∑
狀

犻＝１

犱２犻

犆１
＝

∑
狀

犻＝１

犱２犻

犆２
＝

　　

∑
狀

犻＝１

犱２犻

犆３
＝

∑
狀

犻＝１

犱２犻

犆４
＝０

　　整理得线性方程组为

狀犆０＋犆１∑
狀

犻＝１

狓１犻＋犆２∑
狀

犻＝１

狓２犻＋犆３∑
狀

犻＝１

狓３犻＋犆４∑
狀

犻＝１

狓４犻 ＝∑
狀

犻＝１

狔犻

犆０∑
狀

犻＝１

狓１犻＋犆１∑
狀

犻＝１

狓２１犻＋犆２∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓２犻＋犆３∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓３犻＋犆４∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓４犻 ＝∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狔犻

犆０∑
狀

犻＝１

狓２犻＋犆１∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓２犻＋犆２∑
狀

犻＝１

狓
２

２犻＋犆３∑
狀

犻＝１

狓２犻∑
狀

犻＝１

狓３犻＋犆４∑
狀

犻＝１

狓２犻∑
狀

犻＝１

狓４犻 ＝∑
狀

犻＝１

狓２犻∑
狀

犻＝１

狔犻

犆０∑
狀

犻＝１

狓３犻＋犆１∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓３犻＋犆２∑
狀

犻＝１

狓２犻∑
狀

犻＝１

狓３犻＋犆３∑
狀

犻＝１

狓
２

３犻＋犆４∑
狀

犻＝１

狓３犻∑
狀

犻＝１

狓４犻 ＝∑
狀

犻＝１

狓３犻∑
狀

犻＝１

狔犻

犆０∑
狀

犻＝１

狓４犻＋犆１∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓４犻＋犆２∑
狀

犻＝１

狓２犻∑
狀

犻＝１

狓４犻＋犆３∑
狀

犻＝１

狓３犻∑
狀

犻＝１

狓４犻＋犆４∑
狀

犻＝１

狓
２

４犻 ＝∑
狀

犻＝１

狓４犻∑
狀

犻＝１

狔

烅

烄

烆
犻

３６
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令 犃＝

狀 ∑
狀

犻＝１

狓１犻 ∑
狀

犻＝１

狓２犻 ∑
狀

犻＝１

狓３犻 ∑
狀

犻＝１

狓４犻

∑
狀

犻＝１

狓１犻 ∑
狀

犻＝１

狓
２

１犻 ∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓２犻 ∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓３犻 ∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓４犻

∑
狀

犻＝１

狓２犻 ∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓２犻 ∑
狀

犻＝１

狓
２

２犻 ∑
狀

犻＝１

狓２犻∑
狀

犻＝１

狓３犻 ∑
狀

犻＝１

狓２犻∑
狀

犻＝１

狓４犻

∑
狀

犻＝１

狓３犻 ∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓３犻 ∑
狀

犻＝１

狓２犻∑
狀

犻＝１

狓３犻 ∑
狀

犻＝１

狓
２

３犻 ∑
狀

犻＝１

狓３犻∑
狀

犻＝１

狓４犻

∑
狀

犻＝１

狓４犻 ∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狓４犻 ∑
狀

犻＝１

狓２犻∑
狀

犻＝１

狓４犻 ∑
狀

犻＝１

狓３犻∑
狀

犻＝１

狓４犻 ∑
狀

犻＝１

狓
２

４

熿

燀

燄

燅
犻

，犅＝

∑
狀

犻＝１

狔犻

∑
狀

犻＝１

狓１犻∑
狀

犻＝１

狔犻

∑
狀

犻＝１

狓２犻∑
狀

犻＝１

狔犻

∑
狀

犻＝１

狓３犻∑
狀

犻＝１

狔犻

∑
狀

犻＝１

狓４犻∑
狀

犻＝１

狔

熿

燀

燄

燅
犻

，犫＝

犆０

犆１

犆２

犆３

犆

熿

燀

燄

燅４

　　上述方程组的矩阵形式为

犃犫＝犅

　　待求系数矩阵为

犫＝犃－１犅

２　橡胶尾轴承静刚度计算

本文应用ＡＮＳＹＳ有限元建立水润滑橡胶尾轴

承的静刚度仿真模型，在尾轴承孔中安装一心轴，将

Ｓｏｌｉｄ４５单元赋予铜衬套和心轴，Ｓｏｌｉｄ１８５单元赋

予橡胶内衬。尾轴承铜衬套的外表面施加全约束，

心轴两端施加轴向约束，心轴和轴承内衬间建立接

触对。应用自重法施加尾轴承载荷犠，通过改变心

轴的密度ρ来实现

犠 ＝ρ
π犱

２犾
４

＝狆犇犾

式中：犾为心轴长度；犱为心轴直径。

在求得各载荷犠 下的相应轴承变形状况后，取

橡胶内衬中间位置的最大变形作为轴承变形δ，定

义载荷犠 与变形δ的比为该轴承的静刚度。四因

素五水平正交表见表１，表２为静刚度有限元计算

结果。

表１　四因素五水平正交表

犜犪犫．１　犗狉狋犺狅犵狅狀犪犾狋犪犫犾犲狑犻狋犺犳狅狌狉犳犪犮狋狅狉狊犪狀犱犳犻狏犲犾犲狏犲犾狊

因素
水平

１ ２ ３ ４ ５

弹性模量／ＭＰａ １６．０ ２１．６ ３４．３ ４９．２ ７１．６

长径比 ２．０ ２．５ ３．０ ３．５ ４．０

橡胶厚度／ｍｍ １０．０ １１．０ １２．０ １３．０ １４．０

比压／ＭＰａ ０．１ ０．２ ０．３ ０．４ ０．５

　　由表２得系数矩阵犫，经运算求到待定参数犆ｋ

为６．００９４×１０－５，犆１ 为１．８４６２，犆２ 为０．７２０７，

犆３ 为１０．４１６４，犆４ 为０．２８８７。橡胶尾轴承方差

分析结果见表３。查犉分布表，犉０．０５（４，８）＝３．８４，

表２　静刚度计算结果

犜犪犫．２　犆犪犾犮狌犾犪狋犲犱狉犲狊狌犾狋狅犳狊狋犪狋犻犮狊狋犻犳犳狀犲狊狊

试验

次数
长径比

弹性模量／

ＭＰａ

厚度／

ｍｍ

比压／

ＭＰａ

静刚度／

（１０８Ｎ· ｍ－１）

１ ２．０ １６．０ １０．０ ０．１ ２．５２

２ ２．０ ２１．６ １１．０ ０．２ ３．１７

３ ２．０ ３４．３ １２．０ ０．３ ４．４６

４ ２．０ ４９．２ １３．０ ０．４ ５．９２

５ ２．０ ７１．６ １４．０ ０．５ ７．９７

６ ２．５ １６．０ １１．０ ０．３ ２．９１

７ ２．５ ２１．６ １２．０ ０．４ ３．６１

８ ２．５ ３４．３ １３．０ ０．５ ５．１７

９ ２．５ ４９．２ １４．０ ０．１ ０．７１

１０ ２．５ ７１．６ １０．０ ０．２ １．４７

１１ ３．０ １６．０ １２．０ ０．５ ３．４９

１２ ３．０ ２１．６ １３．０ ０．１ ４．０４

１３ ３．０ ３４．３ １４．０ ０．２ ５．９３

１４ ３．０ ４９．２ １０．０ ０．３ １１．９０

１５ ３．０ ７１．６ １１．０ ０．４ １５．７０

１６ ３．５ １６．０ １３．０ ０．２ ３２．４０

１７ ３．５ ２１．６ １４．０ ０．３ ４．１６

１８ ３．５ ３４．３ １０．０ ０．４ １４．９０

１９ ３．５ ４９．２ １１．０ ０．５ １９．２０

２０ ３．５ ７１．６ １２．０ ０．１ ２７．００

２１ ４．０ １６．０ １４．０ ０．４ ３．９３

２２ ４．０ ２１．６ １０．０ ０．５ ７．２５

２３ ４．０ ３４．３ １１．０ ０．１ １５．６０

２４ ４．０ ４９．２ １２．０ ０．２ ２０．５０

２５ ４．０ ７１．６ １３．０ ０．３ １６．５０

犉０．１０（４，８）＝２．８１，由表３可知，长径比对静刚度的

影响显著，弹性模量次之，厚度影响最小。

３　水润滑橡胶尾轴承静刚度特性试验

３．１　尾轴承静刚度试验

试验环境温度为室温（２５℃），采用磁力装置将

百分表底座固定于支承轴承，调节液压控制手柄对

试验轴承缓慢施加载荷犘１，使轴与试验轴承恰好接

４６
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表３　方差分析结果

犜犪犫．３　犞犪狉犻犪狀犮犲犪狀犪犾狔狊犻狊狉犲狊狌犾狋

方差来源 平方和 自由度 犉值

长径比 ９００．３９７ ４ ５．８４８０

弹性模量 ２４１．２２２ ４ １．５６６７

橡胶厚度 ９４．７３０ ４ ０．６１５３

比压 １７１．８８９ ４ １．１１６４

误差 ３０７．９３２ ８

总和 １７１６．１７０ ２４

触，此时百分表指针与试验轴承接触，分别记录２个

百分表的变形读数δ１、δ２。然后缓慢施加相应的试

验载荷犘２，加载速度控制在１０ｍｍ·ｍｉｎ
－１，分别记

录２个百分表的读数δ３、δ４，则尾轴承的静刚度为

犓ｓ＝
２（犘２－犘１）

δ３＋δ４－δ１－δ２
（８）

　　静刚度试验原理见图２。４个橡胶尾轴承（Ａ～

Ｄ）结构参数相同，按照试验要求进行静刚度试验，

分别测量不同比压下的静刚度，并与式（４）计算值对

比，测量结果和理论计算结果见表４，λＡ～λＤ 为尾轴

承刚度试验值与理论值的比，λ为每列比值的均值，

取λ的均值λ
－
为０．６７５。

图２　静刚度测试原理

Ｆｉｇ．２　Ｔｅｓｔｐｒｉｎｃｉｐｌｅｏｆｓｔａｔｉｃｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

表４　静刚度比较

犜犪犫．４　犆狅犿狆犪狉犻狊狅狀狅犳狊狋犪狋犻犮狊狋犻犳犳狀犲狊狊

刚度参数
比压／ＭＰａ

０．１０ ０．１５ ０．２０ ０．２１ ０．２５ ０．３０ ０．３５ ０．４０

试验值／

（ｋＮ·ｍ－１）

Ａ １４．９ １４．４ １５．３ １５．８ １７．１ １７．２ １８．４ １８．０

Ｂ １４．７ １４．９ １５．１ １５．１ １６．１ １４．９ １５．３ １４．１

Ｃ １０．８ １２．９ １３．７ １３．９ １４．６ １５．３ １５．７ １６．２

Ｄ １５．５ １８．５ １９．５ ２０．０ ２１．５ ２０．６ ２１．６ １９．８

理论值／（ｋＮ·ｍ－１）１５．３ １７．１ １８．６ １８．９ １９．９ ２０．９ ２１．９ ２２．８

λＡ ０．９７ ０．８４ ０．８２ ０．８４ ０．８６ ０．８２ ０．８４ ０．７９

λＢ ０．９６ ０．８７ ０．８１ ０．８０ ０．８１ ０．７１ ０．７０ ０．６２

λＣ ０．７１ ０．７５ ０．７４ ０．７４ ０．７３ ０．７３ ０．７２ ０．７１

λＤ ０．９７ ０．８４ ０．８２ ０．８４ ０．８６ ０．８２ ０．８４ ０．７９

λ ０．７３ ０．７１ ０．６８ ０．６９ ０．７０ ０．６５ ０．６５ ０．６０

３．２　试验结果分析

由表４可知，总体上尾轴承静刚度值随载荷的

增大呈非线性增加趋势，其原因主要是橡胶属于高

粘弹材料，在受比压作用时，其径向变形与比压呈非

线性关系。尾轴承静刚度的理论计算值略大于试验

值，为保证２种数据较好吻合，须对理论计算值进行

修正，修正后的静刚度计算式为

犓 ＝λ
－

犆ｋε
犆
１犈犆２狋

犆
３狆

犆
４ （９）

式中：λ
－
的取值为０．６７５。

４　算例分析

橡胶尾轴承主要参数见表５，计算结果见表６、

７。用本文方法计算的橡胶尾轴承静刚度值，随比压

的增加呈非线性增大趋势，而文献［１４１５］中的静刚

度是定值。由表６可知，本文方法所得刚度值与文

献［１４］对比，两者最小相对误差为２．０１％，出现在

０．２５ ＭＰａ，最 大 相 对 误 差 为 ２３．４９％，出 现 在

０．４９ＭＰａ；由表７可知，本文方法计算所得尾轴承

静刚度值与文献［１５］相比，两者最小相对误差为

０．４１％，出现在 ０．４５ ＭＰａ时，最大相对误差为

３４．７７％，出现在０．１０ＭＰａ。本文推导的尾轴承静

刚度计算公式除考虑了弹性模量、长径比和厚度外，

同时计入了比压的影响，使橡胶尾轴承的静刚度值

更接近实际。

表５　橡胶尾轴承主要参数

犜犪犫．５　犛狋犲狉狀狋狌犫犲狉狌犫犫犲狉犫犲犪狉犻狀犵狊犿犪犻狀狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊

尾轴承参数 长径比 橡胶厚度／ｍｍ 橡胶弹性模量／ＭＰａ

文献［１４］ ２．５ １２．５ ６．５

文献［１５］ ４．０ １２．５ ７．８［１６］

表６　文献［１４］与本文静刚度对比

犜犪犫．６　犛狋犪狋犻犮狊狋犻犳犳狀犲狊狊犮狅犿狆犪狉犻狊狅狀狅犳狉犲犳犲狉犲狀犮犲［１４］

犪狀犱狋犺犻狊狆犪狆犲狉 １０８Ｎ· ｍ－１

比压／ＭＰａ ０．１０ ０．１５ ０．２０ ０．２５ ０．３０ ０．３５ ０．４０ ０．４５ ０．４９

本文方法 １．１６ １．３１ １．４２ １．５２ １．６０ １．６７ １．７４ １．８０ １．８４

文献［１４］ １．４９ １．４９ １．４９ １．４９ １．４９ １．４９ １．４９ １．４９ １．４９

相对误差／％ ２２．１５１２．０８ ４．７０ ２．０１ ７．３８ １２．０８１６．７８２０．８１２３．４９

表７　文献［１５］与本文静刚度对比

犜犪犫．７　犛狋犪狋犻犮狊狋犻犳犳狀犲狊狊犮狅犿狆犪狉犻狊狅狀狅犳狉犲犳犲狉犲狀犮犲［１５］

犪狀犱狋犺犻狊狆犪狆犲狉 １０８Ｎ·ｍ－１

比压／ＭＰａ ０．１０ ０．１５ ０．２０ ０．２５ ０．３０ ０．３５ ０．４０ ０．４５ ０．４９

本文方法 ３．１７ ３．５７ ３．８７ ４．１３ ４．３６ ４．５５ ４．７３ ４．８８ ５．００

文献［１５］ ４．８６ ４．８６ ４．８６ ４．８６ ４．８６ ４．８６ ４．８６ ４．８６ ４．８６

相对误差／％ ３４．７７２６．５４２０．４７１５．０２１０．２９ ６．３８ ２．６７ ０．４１ ２．８８

５６
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提出了水润滑橡胶尾轴承静刚度的计算公式，

运用有限元法和线性回归拟合出尾轴承静刚度计算

参数，并用方差分析法对尾轴承静刚度的影响因素

进行了显著性检验。通过试验和实例验证了尾轴承

静刚度计算公式的正确性和有效性，并提出了静刚

度的修正系数，增加了普适性。静刚度计算公式简

单、实用，适用于水润滑橡胶尾轴承，弥补了国内外

相关规范的不足，解决了人们选取水润滑橡胶尾轴

承静刚度时，对经验值和推荐值的依赖。
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